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RESUMEN 
 
En el presente trabajo se busca afianzar el saber teórico-práctico mediante el 
diseño y construcción de un banco de ensayos para mecanismos manivela-
deslizador. Con el fin de realizar el diseño y la construcción del banco de pruebas, 
el presente documento se divide en tres secciones: teoría asociada a los 
mecanismos, diseño y construcción, y por último, las pruebas.  
 
La teoría asociada se enfoca en el entendimiento de la cinemática de los 
mecanismos planos y sus diferentes aplicaciones, por tal razón se indican las 
formas constructivas de los mecanismos manivela-deslizador, tipos de análisis, 
vibraciones mecánicas, fallas habituales y el balanceo entre otros.  
 
El diseño del banco de pruebas inicialmente insinúa la pre selección del tipo de 
forma constructiva mediante la presentación de diferentes prototipos educativos, 
permitiendo la selección mediante un desglose comparativo donde se incluyen 
finalidad, detalles y balanceo de cada uno. Una vez realizado esto, se muestran 
los diferentes elementos que conforman los mecanismos con un análisis previo de 
cada forma constructiva seleccionada y sus criterios de dimensionamiento acorde 
con la teoría asociada, además cada uno de ellos cuenta con una simulación del 
comportamiento estructural del elemento bajo una carga determinada. 
 
Las pruebas indican el resultado obtenido del análisis de vibraciones sin masa de 
balanceo y con masas de balanceo, con unas observaciones basadas en las 
gráficas del espectro de vibración. 
 
Todo lo anterior le brinda al estudiante las herramientas necesarias para efectuar 
montajes adecuados, selección de forma constructiva con criterios de 
funcionalidad y practicidad, análisis de fallas y herramientas de diagnósticos para 
cualquier tipo de maquinaria que presente los mismos síntomas de falla. 
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INTRODUCCIÓN 
 
 
En el ámbito laboral frecuentemente se presentan fallas en máquinas cuyo trabajo 
esté expuesto a  diferentes cargas independiente del tipo de procedencia, ya sean 
por cambio de masas, aplicación de fuerzas externas o compresión de un gas 
entre otras. 
 
 
A nivel industrial las máquinas que presentan mecanismos tipo manivela-
deslizador son: motores de combustión interna, compresores reciprocantes, 
prensas, bombas alternativas y otros dispositivos. De los cuales la mayoría 
presentan regularmente sus fallas en las diferentes partes del conjunto móvil 
(manivela, biela y deslizador), por motivos de vibraciones mecánicas, ya que son 
el síntoma de un problema, los cuales son indicadas por: desequilibrio, 
desalineación, fallas en cojinetes, chumaceras y bujes.  
 
 
Las fallas frecuentemente encontradas en el conjunto móvil mencionado 
anteriormente se pueden clasificar en tres diferentes componentes: 
 
 
 Fallas en manivelas: ensamble inadecuado, fatiga, pequeños radios de 
acuerdo con muñones de bancada y de biela, incorrecto maquinado y 
rectificado, desgaste, sobre esfuerzos y falta o inadecuada lubricación. 
 Fallas en bielas: falta de lubricación, defectos en el material, pandeo (aunque 
poco frecuente), fractura. 
  Fallas en deslizadores: falta de lubricación, montaje incorrecto de los anillos, 
defectos del material, exceso de temperatura, mala combustión (en el caso de 
los MCI), atascamiento, exceso de holgura. 
 
Dichos defectos son puntuales en cada componente, pero trabajando el conjunto 
móvil los errores más úsales se presentan en el montaje de casquetes, exceso de 
ajuste, y sobrecargas; además, en la camisa del pistón es recurrente encontrar 
corrosión, cavitación y fractura. 
 
 
Con el fin de contribuir en pro de una solución a cualquier tipo de inconveniente 
presente en el conjunto móvil de los mecanismos manivela-deslizador, la Facultad 
de Ingeniería Mecánica de la Universidad Tecnológica de Pereira dentro del 
carácter teórico-práctico del pensum académico hace necesaria la realización de 
prácticas, consultas y estudios requeridos para la reafirmación de conceptos 
adquiridos en el proceso de aprendizaje, razón por la cual, se realizará la 
construcción del banco de pruebas para mecanismo manivela-deslizador cuyo 
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beneficio será específico en las materias de mecanismos, síntesis de mecanismos 
y vibraciones mecánicas, de las cuales las primeras dos no cuentan con los 
suficientes bancos de pruebas que permitan llevar al alumno a experiencias más 
allá de un saber teórico.  
 
 
Con la finalidad de inducir a prácticas que permitan el análisis de fallas en 
maquinaria reciprocante, cabe recordar que una herramienta fundamental son los 
análisis de vibraciones, los cuales se puede presentar, entre otras, en dos tipos de 
gráficas de acuerdo con su complejidad y facilidad de lectura.  Las vibraciones en 
el dominio del tiempo, que son señales directas de la máquina, en las cuales se 
encuentra plasmada toda la información acerca del comportamiento de cada 
componente de ésta; pero al momento de efectuar un diagnóstico se observa que 
las señales se encuentran cargadas de mucha información compleja, la cual 
comprende las señales características de cada componente de la máquina, por lo 
cual prácticamente queda imposible distinguir a simple vista sus comportamientos 
característicos. Otra forma es mirar esta señal en el dominio de la frecuencia, la 
gráfica de Amplitud vs. Frecuencia se conoce con el nombre de espectro de 
frecuencia. Esta es una buena herramienta que se tiene actualmente para el 
análisis de maquinaria. 
 
 
La finalidad de este banco de ensayos es la utilización en prácticas de laboratorio 
de asignaturas tales como Mecanismos, Síntesis de Mecanismos y Vibraciones 
Mecánicas, por tal razón es necesario al momento de realizar el diseño del banco 
de pruebas, efectuar una validación del diseño y comparación con prototipos ya 
existentes, permitiendo la construcción y pruebas. Lo anterior brindará a los 
estudiantes la posibilidad de reafirmar los conceptos teóricos adquiridos 
confrontándolos con procedimientos prácticos, puesto que el banco de ensayos 
permite comparar los distintos tipos de falla con fallas encontradas en máquinas 
que utilizan el mecanismo manivela-deslizador. 
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1. CONCEPTOS TEÓRICOS GENERALES 
 
1.1 MECANISMO MANIVELA-DESLIZADOR 
 
El mecanismo manivela-deslizador es el corazón del motor de combustión interna,  
de la bomba hidráulica de pistón, del motor hidráulico de pistones axiales o 
radiales y  de los compresores reciprocantes. Se encarga de transformar en 
algunos casos el movimiento alternativo del pistón (generado por la presión de la 
combustión, la compresión de aire o la impulsión de un fluido), en movimiento de 
giro del cigüeñal (manivela) a través de la biela, en otros casos ocurre lo contrario. 
A continuación se muestran esquemas de máquinas que emplean el mecanismo 
manivela-deslizador. 
 
Figura 1.1. Motor de 8 cilindros en V de encendido por chispa 
 
 
Tomada de: Motores de combustión interna: Fundamentos de construcción y 
cálculo, [1]. 
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Figura 1.2. Motor hidráulico de pistones radiales 
 
 
Tomada de: Implementación de un banco de pruebas para transmisiones, 
bombas, motores, cilindros y válvulas hidráulicas de maquinaria pesada para la 
construcción, [2]. 
 
 
Figura 1.3. Compresor reciprocante de dos etapas 
 
Tomada de: Solar hydrogen fuel cells, [3]. 
 
1.1.1 Piezas que conforman el mecanismo manivela-deslizador. 
 
 Deslizador: es una pieza generalmente cilíndrica o rectangular que va situada 
dentro de una cavidad que hace parte del bastidor. Cuando se trata de motores 
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de combustión interna o compresores este elemento toma el nombre de pistón 
y es quien recibe la fuerza producida al interior de la camisa. 
 
De acuerdo con la aplicación, el deslizador se debe fabricar con materiales que 
resistan altas temperaturas y altas presiones, generalmente es la pieza que 
sufre mayor esfuerzo durante un ciclo de operación. Va sujeto a la biela por 
medio de un bulón.  
 
 Biela: pieza encargada de unir la manivela con el deslizador. Tiene como 
función principal convertir el movimiento rotacional de la manivela, en 
movimiento de traslación en el deslizador. Las bielas generalmente se fabrican 
de aleaciones muy resistentes debido a las altas presiones y temperaturas que 
deben soportar. 
 
La figura 1.4 muestra una biela convencional con todas sus partes 
identificadas. 
 
Figura 1.4. Biela 
 
Tomada de: Fundamentos de Construcción y Cálculo de los Motores para 
Automóviles y Tractores. [4] 
 
 Manivela: pieza encargada  de transmitir movimiento rotacional. Dependiendo 
del tipo de aplicación que requiera la manivela, puede ser tomada como 
entrada de movimiento al mecanismo para convertir un movimiento rotacional 
en uno lineal, o puede ser tomada para casos en los que se requiera convertir 
un movimiento de entrada lineal en una salida rotacional. 
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Dentro de las piezas que conforman el mecanismo manivela-deslizador se pueden 
encontrar una serie de elementos cuyas funciones consisten en: a) reducir las 
pérdidas de transmisión debidas a la fricción por contacto metal-metal por causa 
de inadecuada lubricación; b) apoyos para unión del mecanismo como es el caso 
de las muñequillas que unen pie y cabeza de la biela al resto del conjunto del 
mecanismo y del bulón que es elemento de fijación para el deslizador.  
 
1.1.2 Arreglos estructurales de algunos mecanismos manivela – deslizador  
 
El mecanismo manivela-deslizador es útil para una gran variedad de aplicaciones, 
no obstante su síntesis de movimiento es semejante, aunque no todos tienen el 
mismo tipo de montaje, ya que dependiendo de su propósito varían en cantidad y 
distribución. A continuación se hace alusión a algunos fragmentos de la figura 1.5 
en la que se explican algunos usos generales de las diferentes distribuciones de 
los mecanismos manivela-deslizador. 
 Figura A: motores de motocicletas de baja cilindrada, motores de combustión 
en línea, compresores de una sola etapa. 
 Figura B: motocicletas de alta cilindrada, motores de combustión interna con 
disposición en V, compresores multietapa. 
 Figura C: compresores multietapa, motores de combustión interna con 
disposición W. 
 Figura D, N: motores de combustión interna en L. 
 Figura E, F: bombas de pistones, motores tipo radial y rotativo como en 
aviación o motores estáticos. 
 Figura I, J: motores de combustión tipo VR. 
 Figura O: motor Wankel para bombas o MCI. 
Independientemente de las posiciones que presenten los pistones entre sí, en el 
mecanismo manivela-deslizador, aparecen fuerzas de inercia en el motor, bomba 
o compresor que se balancean entre sí, ellas crean momentos cuyo valor es 
constante. En algunos casos, como el motor monocilindro, las fuerzas no se 
balancean por lo que es indispensable realizar un balanceo mediante la adición o 
sustracción de masa.  
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Figura 1.5. Diferentes arreglos estructurales de los motores 
 
 
Tomada de: Combustión interna. Fundamentos de construcción y cálculo, [1]. 
 
 
1.2 CINEMÁTICA DEL MECANISMO MANIVELA-DESLIZADOR 
 
El análisis cinemático del mecanismo manivela-deslizador se realiza 
fundamentalmente para determinar el desplazamiento, la velocidad y la 
aceleración del deslizador y de algunos puntos de interés según la aplicación, en 
función de los parámetros de operación de la manivela. 
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Figura 1.6. Esquema cinemático del mecanismo manivela-deslizador 
 
 
La velocidad angular de la manivela expresada en rad/s es: 
                                             
  
  
 
  
  
                                                                                     
donde:    
φ: es el ángulo de giro de la manivela, tomado en cuenta a partir de la posición 
para la cual el deslizador se encuentra en el punto muerto superior (P.M.S.), 
en rad. 
n: es la  rapidez de giro de la manivela, en min-1. 
La velocidad tangencial del extremo de la manivela (m/s) 
                                                                                                                                           
La aceleración centrípeta del extremo de la manivela (m/s), corresponde a la 
componente normal y se expresa: 
                                                                 
                                                                                    
El desplazamiento S del deslizador desde su punto de partida A’ en el PMS, para 
el caso general de un mecanismo sin descentramiento es: 
                                                                    
En estos mecanismos para determinar la relación entre el radio de la manivela y la 
longitud de la biela se requiere del parámetro adimensional   , el cual se obtiene 
asi: 
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Otro parámetro adimencional utilizado frecuentemente en los mecanismos 
manivela deslizador es el descentrado relativo e, el cual es resultado de la relación 
entre el desplazamiento del plano de movimiento del eje del bulón con respecto al 
centro de giro de la manivela d y su radio R. 
                                                                      
 
 
                                                                                   
El ángulo formado entre la biela y el eje por donde se desplaza el deslizador   se 
denomina oblicuidad de la biela y se halla con la ecuación: 
                            
                                                                                                                  
 
Reemplazando los valores anteriores en la ecuación 1.4 se obtiene que el 
desplazamiento del deslizador S es:  
 
                                                 
 
 
         
 
 
                                                       
La carrera del pistón es        
La velocidad del pistón es la derivada respecto al tiempo de la expresión anterior 
del desplazamiento: 
                                     
  
  
 
  
  
 
  
  
    
 
 
                                                         
La velocidad del pistón se hace cero en los puntos muertos, es decir, cuando φ = 
90º y 270º. Derivando con respecto al tiempo la expresión de la velocidad del 
pistón, se obtiene la aceleración: 
                                     
  
  
 
  
  
 
  
  
                                                             
Para los mecanismos manivela-deslizador descentrados el análisis cinemático se 
realiza de la siguiente manera:  
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Figura 1.7. Esquema de análisis del mecanismo manivela-deslizador 
 
 
La guía del deslizador no se cruza con el eje de rotación del cigüeñal, esto permite  
la disminución de fuerzas en los ciclos de trabajo. 
 
El desplazamiento del pistón S desde A’ para un mecanismo descentrado es: 
                                                                      
La oblicuidad   de la biela se halla con la ecuación: 
                             
 
 
                             
                                                                                                        
Teniendo en cuenta los pequeños valores de   y e la expresión (12) puede 
desarrollar una serie según exponentes del parámetro    y quedar con los 
términos λ2 y eλ2. 
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Sustituyendo la expresión aproximada (13) en (11) se obtiene que el 
desplazamiento S del pistón es:  
 
                  
 
 
                                                     
 
El valor φ1 corresponde al ángulo de la manivela con la que se obtiene el PMS del 
pistón,  donde e = φ1, por consiguiente se deduce que: 
                              
 
   
 
  
   
                                                      
 
De igual manera φ2 correspondiente al ángulo de la manivela con la que se 
obtiene el PMI, y se haya asi: 
                                              
 
   
  
  
   
                                                           
La expresión final que se obtiene para el desplazamiento del pistón es: 
                                 
 
  
                                                       
La velocidad del pistón es igual a la derivada con respecto al tiempo de la 
expresión anterior del desplazamiento: 
                                 
  
  
 
  
  
 
  
  
                                                             
donde: 
                   
    
  
  
          
                        
Derivando con respecto al tiempo la velocidad, se obtiene: 
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1.3 FALLAS COMUNES EN LOS MECANISMOS MANIVELA – DESLIZADOR 
 
Las variaciones de velocidades y aceleraciones extremas de los eslabones en el 
movimiento del mecanismo manivela-deslizador conllevan a la producción de 
vibraciones que pueden provocar fallas permanentes no solo en el mencionado 
mecanismo sino también en otros componentes de la máquina. 
La falla más común que hace presencia en los mecanismos manivela-deslizador 
es la fatiga, cabe tener en cuenta que estos mecanismos se diseñan para una vida 
infinita, lo que quiere decir límites de fatiga más altos a los usuales, pero no por tal 
razón se debe descartar este tipo de falla. Además los mecanismos efectúan 
torsión armónica combinada con esfuerzos cíclicos de flexión por las cargas 
radiales y las presiones transmitidas desde el deslizador hasta la manivela, razón 
por la cual es necesario realizar el balanceo del mecanismo. 
Además de las fallas por fatiga, es común encontrar fallas por desbalanceo, 
holgura y fricción. El análisis por medio de vibraciones resulta ser una herramienta 
de utilidad para determinarlas, por lo tanto a continuación se tratará a grandes 
rasgos algunos de los métodos utilizados: 
 Análisis de Frecuencia: es el análisis que se realiza con base en el espectro 
obtenido de la señal de vibración. El espectro está conformado por una gráfica 
cuyo eje horizontal corresponde a la frecuencia y el eje vertical a cualquiera de 
los siguientes parámetros: desplazamiento, velocidad o aceleración. En este 
tipo de gráficas, la frecuencia es un indicativo de la causa que produce la 
vibración mientras que la amplitud indica la gravedad de la falla. 
 
 Análisis de Tiempo: en ocaciones puede proveer información complementaria 
al análisis espectral. Este análisis es adecuado para reconocer los siguientes 
tipos de problemas: 
 Impactos 
 Rozamientos intermitentes 
 Modulaciones en amplitud y frecuencia  
 Transitorias, [31]. 
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Los análisis de vibraciones se pueden presentar en dos diferentes tipos de 
gráficas de acuerdo con su complejidad y facilidad de lectura.  Las vibraciones en 
el dominio del tiempo, que son señales directas de la máquina, en las cuales se 
encuentra plasmada toda la información acerca del comportamiento de cada 
componente de ésta. Pero hay un problema a la hora de realizar un diagnóstico: 
estas señales están cargadas de mucha información en forma muy compleja, la 
cual comprende las señales características de cada componente de la máquina, 
por lo cual prácticamente queda imposible distinguir a simple vista sus 
comportamientos característicos. 
 
Otra forma es mirar esta señal en el dominio de la frecuencia, la gráfica de 
Amplitud vs. Frecuencia se conoce con el nombre de espectro de frecuencia, [8]. 
 
La gráfica obtenida en el dominio del tiempo se llama forma de onda, y la gráfica 
en el dominio de la frecuencia se llama el espectro, [9]. 
 
Figura 1.8. Gráfico en el dominio de frecuencia y en el dominio del tiempo 
 
 
 
Tomada de: Failure analysis of reciprocating compressor crankshafts, [9]. 
 
Para la identificación de diferentes tipos de falla en la maquinaria, los espectros y 
los valores obtenidos por análisis de vibraciones varían dependiendo del tipo de 
velocidad con que se trabaje. Con el fin de facilitar las observaciones la ISO 
realizó un compendio de estudios que se encuentran registrados en las siguientes 
normas, en las cuales se debe resaltar que la norma ISO 10816 entró a 
reemplazar la ISO 2372, por lo cual en esta última no se hace mayor énfasis y solo 
se resaltan algunas características generales. 
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 ISO 2372: Vibración mecánica de máquinas con velocidades de operaciones 
entre 100 y 200 rev/s. bases para la especificación de estándares de 
evaluación. 
 
Esta norma estable los rangos de frecuencia y velocidad angular permisibles para 
máquinas reciprocantes dependiendo de su potencia de operación, los cuales se 
dividen en las siguientes clases: 
a. Clase I: Maquinaria hasta 15 kW. 
b. Clase II Maquinaria de 15 a 75 kW o hasta 300 kW con cimentación especial. 
c. Clase III Maquinaria superior a 75 kW con cimentación rígida o de 300 kW con 
cimentación especial. 
d. Clase IV Turbomaquinaria, [6]. 
 
Una vez escogido el tipo de máquina, se procede a realizar el análisis de 
vibraciones con resultados entre 600 y 60.000 cpm, se busca en la tabla de rangos 
de operación la zona en la cual se encuentra el equipo actualmente, [6]. 
 
Tabla 1.1.  Rangos de operación de maquinaria  
 
Velocidad 
mm/s, rms 
Tipos de máquinas 
   
Clase 1 Clase 2 Clase 3 Clase  
   
   0,18 a 0,28         
 
A Buena 
0,28 a 0,45         
   0,45 a 0,71         
 
B Satisfactoria 
0,71 a 1,12         
   1,12 a 1,8         
 
C Insatisfactoria 
1,8 a 2,8         
   2,8 a 4,5         
 
D Inaceptable 
4,5 a 7,1         
   7,1 a 11,2         
   11,2 a 18         
   18 a 28         
    
Tomada de: SINAIS, Ingeniería de mantenimiento, [6]. 
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 ISO 10816: Evaluación de la vibración en una máquina mediante medidas en 
partes no rotativas. 
Establece las condiciones y procedimientos generales para la medición y 
evaluación de vibraciones. La norma establece las mediciones realizadas en las 
partes no giratorias de las máquinas y sus criterios de evaluación se basan en la 
aceptación de datos operativos de diversa maquinaria obtenidos en pruebas 
fiables en un lapso de tiempo considerable. Sustituye a la norma ISO 2372 e ISO 
3945. 
 
La norma ISO 10816 clasifica las máquinas en grupos de acuerdo con la potencia 
del motor. Además se aplica para máquinas con registros de vibración tomados en 
la carcasa. Consta de cinco partes que son: 
1. Indicadores generales. 
 
2. Turbinas de vapor y generadores que superen los 50 MW con velocidades 
típicas de trabajo de 1500, 1800, 3000 y 3600 RPM. 
 
3. Maquinaria industrial con potencia nominal por encima de 15 kW y velocidades 
entre 120 y 15000 RPM. 
 
4. Conjuntos movidos por turbinas de gas excluyendo las empleadas en 
aeronáutica. 
 
5. Conjuntos de máquinas en plantas de hidrogeneración y bombeo, [6]. 
 
Considerando que la norma ISO 10816 efectúa la clasificación mencionada 
anteriormente bajo pruebas de laboratorio, para la realización de los 
procedimientos requeridos se debe cumplir con los parámetros y condiciones de 
operación establecidos en la norma ISO 13373-1. 
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Tabla 1.2.  Severidad de la vibración según ISO 10816 
 
in/s    
mm/s, 
rms                 
   
 
                    
   10-1000 
Hz           D         
 
A Máquina nueva 
r > 600 
rpm 0,43 11       C         
  
 o reacondicionada 
2-1000 Hz 0,28 7,1                 
 
B La máquina puede  
 r>120 
rpm 0,18 4,5       B         
  
operar indefinidamente 
  0,14 3,5                 
 
C La máquina no puede  
  0,11 2,8                 
  
operar un tiempo prolongado 
  0,09 2,3                 
 
D 
La vibración está provocando 
daños 
Velocidad 0,06 1,4       A         
   
  0,03 0,71                 
   
  
Base Rígida Flexible Rígida Flexible Rígida Flexible Rígida Flexible 
   
 
Tipo máquina Bombas > 15 kW Tamaño medio Grandes máquinas 
   
   
Flujo radial, axial o mixto 15 kW<P<300 kW 
300 kW<P<50 
MW 
   
   
Motor 
integrado Motor separado Motores Motores 
   
   
        
160 mm ≤H≤315 
mm 315 mm≤H 
   
 
  Grupo Grupo 4 Grupo 3 Grupo 2 Grupo 1 
    
Tomada de: SINAIS, Ingeniería de mantenimiento, [6].  
Para el banco de ensayos se debe tener presente que una de las características 
típicas de las máquinas reciprocantes son las masas oscilantes, las cuales varían 
en función del ciclo. Estas características causan considerables esfuerzos alternos 
sobre los soportes principales incrementando la amplitud del espectro de 
vibración, para tener un conocimiento previo de los daños que pueden ocurrir 
cuando se superan los valores guía estandarizados por la norma ISO, se pueden 
buscar resultados tabulados en la misma norma basados en la experiencia con 
máquinas similares, [24]. 
La metodología a seguir en el diagnóstico de máquinas rotatorias se puede 
resumir en los siguientes pasos: 
 Identificar los picos de vibración en el espectro y determinar su relación con 
frecuencias forzadas.  
 Determinar la gravedad de los problemas de la máquina basándose en las 
amplitudes y la relación entre los picos de vibración.  
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 Hacer las recomendaciones apropiadas para las reparaciones, basadas en la 
gravedad de los problemas de máquinas.  
 Disponer de una Guía para el Análisis de Pruebas de Vibración para la 
máquina, los promedios de datos de vibración también son útiles, si están 
disponibles. 
 
A partir de la metodología anterior se pueden resolver problemas de: 
1.3.1 Desbalanceo 
 Estático: el desbalanceo estático resulta en fuerzas 1x en los dos rodamientos 
de soporte del rotor. 
      
Para corregir la falla se recomienda balancear el rotor en un sólo plano (en el 
centro de gravedad del rotor) con la masa adecuada y en la posición angular 
calculada con un equipo de balanceo, [12]. 
 
Figura 1.9. Desbalanceo estático 
 
 
 
Tomada de: Tutorial de vibraciones para mantenimiento mecánico, [12]. 
 
 
 Dinámico: se genera en rotores medianos y largos. 
 
Para corregir la falla se recomienda balancear el rotor en dos planos con las 
masas adecuadas y en las posiciones angulares calculadas con un equipo de 
balanceo dinámico, [12]. 
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Figura 1.10. Desbalanceo dinámico 
 
 
 
Tomada de: Tutorial de vibraciones para mantenimiento mecánico, [12]. 
 
1.3.2 Holgura mecánica 
Puede ser:  
 Holgura rotativa: se genera a partir de un juego excesivo entre las partes 
rotativas y estacionarias de la máquina. 
 
 Holgura no rotativa: se origina entre dos componentes normalmente 
estacionarias. 
 
Los dos tipos de holgura producirán armónicos 1x extensivos en los tres ejes de 
vibración. 
 
Figura 1.11. Espectro de holgura mecánica 
 
 
Tomada de: Introducción al análisis de vibraciones, [7]. 
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1.3.3 Fallas en rodamientos 
 
Los primeros estados de faltas en rodamientos producirán frecuencias de 
vibración no síncronas indicativas, que se llaman "tonos de rodamientos", y sus 
armónicos. Tonos de rodamientos a 0,006 pulgadas por segundo pico (81 VdB), 
[5]. 
 
Además “se genera agrietamiento o desastillamiento del material en la pista 
interna, producido por errores de ensamble, esfuerzos anormales, corrosión, 
partículas externas o lubricación deficiente que provocan una serie de armónicos 
presentes típicamente en defectos de funcionamiento de rodamientos,  siendo los 
picos predominantes en los armónicos 1X y 2X RPS la frecuencia de falla de la 
pista interna, en dirección radial. Además el contacto metal-metal entre los 
elementos rodantes”, [12]. 
 
Figura 1.12. Fallas en pista interna 
 
 
 
Tomada de: Tutorial de vibraciones para mantenimiento mecánico, [12]. 
 
Figura 1.13. Fallas en pista externa 
 
 
 
Tomada de: Tutorial de vibraciones para mantenimiento mecánico, [12]. 
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Figura 1.14. Fallas en los elementos rodantes 
 
 
 
Tomada de: Tutorial de vibraciones para mantenimiento mecánico, [12]. 
 
Otros tipos de falla comunes en los mecanismos manivela deslizador: 
 
 Desbalanceo de la masa. 
 Holguras de base, holguras en rodamientos de gorrón y sus fallas comunes. 
 Problemas en elementos rodantes por exceso de velocidades, de cargas, 
sobrepaso de vida útil, defectos internos inherentes a la fabricación entre 
otros. 
 
Para conocer más de este tipo de fallas como frecuencia de excitación, plano 
dominante, amplitud y comentarios de casos estudiados se deben citar tablas de 
mediciones realizadas en maquinaria con fallas similares (remitirse al Anexo E y 
F). 
 
A continuación se presenta un listado que agrupa algunos de los defectos de 
acuerdo con las causas que lo generan:  
a) Causas operacionales: 
 Desajustes del cigüeñal durante el ensamblaje 
 Mala acomodación de muñones o rodamientos 
 Mal control sobre el espacio libre entre las muñones y los cojinetes 
 Vibraciones en el cigüeñal  
 Uso inadecuado del motor, compresor o bomba de pistones 
 
b) Causas mecánicas: 
 Ausencia de lubricación 
 Fallas en la lubricación periódica. 
 Operación del lubricante en altas temperaturas. 
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Figura 1.15. Ejemplo de desgaste del cigüeñal (manivela) por falta de lubricación 
 
Tomada de: Analysis of a vehicle crankshaft failure, [5]. 
c) Causas por malas reparaciones o montajes inadecuados: 
 Desajustes en los muñones 
 Desalineaciones del cigüeñal 
 Concentradores de esfuerzos 
 Altas rugosidades en las superficies de contacto 
 Inapropiado tratamiento térmico 
 Desajustes operacionales 
Figura 1.16. Falla en el cigüeñal por fatiga mediante un concentrador de esfuerzos 
 
Tomada de: Analysis of a vehicle crankshaft failure, [5]. 
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1.4 ESTÁNDAR DE DIBUJO   
Con el fin de reflejar las prácticas industriales en diseño y construcción en 
conjunto con la formación académica, se debe procurar por el manejo de 
información que busque el entendimiento global de los planos constructivos con el 
fin de llevar a cabo una correcta construcción y ensamble, para ello es necesario 
conocer los distintos estándares de diseño y dimensionamiento como son ajustes, 
tolerancias dimensionales, tolerancias geométricas y tolerancias superficiales. 
1.4.1 Ajuste 
El ajuste entre dos partes coincidentes puede definirse como la relación entre ellas 
y el espacio o resistencia que ofrecen cuando se ensamblan. Hay tres tipos 
básicos de ajuste: 
 Ajuste holgado: ajuste entre partes coincidentes con dimensiones limitadas 
indicadas de tal manera que siempre se presenta un espacio en el 
momento del ensamblaje. 
 Ajuste de Interferencia: ajuste entre partes coincidentes con dimensiones 
limitadas indicadas de tal manera que siempre se presenta una 
interferencia en el momento del ensamblaje. 
 Ajuste de transición: ajuste entre partes coincidentes con dimensiones 
limitadas con indicaciones de que se superpongan parcial o 
completamente, de tal manera que se presente una holgura o interferencia 
en el momento del ensamblaje como resultado” [23]. 
1.4.2 Tolerancia 
Es una diferencia entre los límites máximos de las partes coincidentes que puede 
ser el espacio mínimo (tolerancia positiva) o máxima interferencia (tolerancia 
negativa) entre dichas partes. 
Los términos más importantes relacionados con los límites y ajustes son: medida 
básica, desviación, desviación superior, desviación Inferior, tolerancia, zona de 
tolerancia y desviación fundamental [23]. 
En la etapa de elaboración de planos de ingeniería se deben utilizar las diferentes 
simbologías estandarizadas procurando facilitar la construcción y obtención de 
piezas mecanizadas dentro de rangos aceptables. Por tal razón los ajustes y 
tolerancias se dividen en tres diferentes tipos, geométricas, dimensionales y 
superficiales. 
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1.4.2.1 Tolerancias dimensionales 
‘‘Para poder clasificar y valorar la calidad de las piezas reales se han introducido 
las tolerancias dimensionales. Mediante éstas se establece un límite superior y 
otro inferior, dentro de los cuales tienen que estar las piezas buenas. Según este 
criterio, todas las dimensiones deseadas, llamadas también dimensiones 
nominales, tienen que ir acompañadas de unos límites, que les definen un campo 
de tolerancia. Muchas cotas de los planos, llevan estos límites explícitos, a 
continuación del valor nominal’’ [22]. 
Tabla 1.3. Ajustes corrientes 
 
Tomada de: Datos técnicos mecanizado Mitsubishi, [20]. 
 
1.4.2.2 Tolerancias geométricas 
‘‘Las tolerancias geométricas se especifican para aquellas piezas que han de 
cumplir funciones importantes en un conjunto, de las que depende la fiabilidad del 
producto. Estas tolerancias pueden controlar formas individuales o definir 
relaciones entre distintas formas. Es usual la siguiente clasificación de estas 
tolerancias: 
• Formas primitivas: rectitud, planicidad, redondez, cilindricidad. 
• Formas complejas: perfil, superficie. 
• Orientación: paralelismo, perpendicularidad, inclinación. 
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• Ubicación: concentricidad, posición. 
• Oscilación: circular radial, axial o total. 
Valorar el cumplimento de estas exigencias, complementarias a las tolerancias 
dimensionales, requiere medios metrológicos y métodos de medición complejos’’ 
[22]. 
Tabla 1.4. Tolerancias geométricas según UNE 1121 
 
Tomada de: Dibujo y diseño en ingeniería sexta edición, [23]. 
 
1.4.2.3 Tolerancias superficiales 
 
Las tolerancias superficiales se pueden definir como el conjunto de irregularidades 
superficiales de paso relativamente pequeño, correspondiente  a las huellas 
dejadas en la superficie real por el procedimiento de elaboración u otras 
influencias, [22]. 
Los métodos de obtención de rugosidad superficial se basan en tres criterios 
básicos: rugosidad aritmética (Ra), pico máximo (Ry) y rugosidad media (Rz). Para 
lograr las rugosidades requeridas se debe considerar en la fabricación las 
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diferentes herramientas y procesos constructivos como los mecanizados y sus 
diferentes rugosidades para cada tipo de procesamiento de material, (remitirse al 
Anexo A). 
 
1.5  BALANCEO DE MASAS RECIPROCANTES  
 
El sacudimiento en máquinas que operan utilizando mecanismos manivela-
deslizador es producto de la fuerza de inercia de los eslabones.  
Este sacudimiento o fuerzas cambian de magnitud y sentido durante el ciclo de 
operación, imponiendo vibraciones forzadas al mecanismo. 
 
Las fuerzas de inercia producidas en el pistón tienen dirección opuesta a la 
aceleración y están dadas por la ecuación 1.20 (ver figura 1.22): 
 
                             
      
 
         
      
 
   
 
 
                                       
      
 
Donde wp’ es la masa equivalente de la manivela ubicada en la unión del 
deslizador, wp la masa del pistón, R el radio de la manivela y ω la velocidad 
angular. 
 
Los dos términos son los primeros términos de una serie, cuyos términos restantes 
generalmente son despreciables. Al primer término (primer armónico) se le llama 
fuerza primaria Fp y al segundo término (segundo armónico) fuerza secundaria Fs. 
La suma de ambas fuerzas representa una fuerza de sacudimiento o desbalanceo. 
 [26]. 
 
En la figura 1.17 se muestra el efecto de las los dos primeros armónicos producto 
de las fuerzas de inercia. 
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Figura 1.17. Esquema del comportamiento de las fuerzas de inercia para 
diferentes posiciones de manivela 
 
 
 
Tomada de: Mechanics of Machinery, [28]. 
 
 
Donde la curva A representa el primer armónico y B el segundo armónico.  
Aparte de las fuerzas de inercia, en la manivela se presentan fuerzas centrífugas, 
las cuales se pueden obtener a partir de la ecuación:  
 
 
                                                                    
        
 
                                                         
 
 
Donde wc’ es la masa equivalente de la biela ubicada en la unión con la manivela, 
wc’’ es la masa equivalente de la manivela ubicada en el punto de unión con la 
biela. 
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Figura 1.18. Reducción del mecanismo manivela-deslizador a masas equivalentes 
 
 
 
Tomada de: Kinematics and Dynamics of Machines, [26]. 
 
Con el fin de eliminar las fuerzas anteriormente mencionadas, se recomienda 
adherir o quitar masas al mecanismo en la manivela considerando la ubicación de 
los centros de masas de cada eslabón con respecto a un punto determinado 
dependiendo si se habla de manivela, biela o deslizador. Cabe aclarar que la 
adición de masas se debe realizar en la manivela o también se pueden eliminar 
los efectos de desbalanceo con el rediseño de dicha pieza, respetando las 
relaciones dimensionales entre los distintos componentes. 
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2. DISEÑO Y CONSTRUCCIÓN DEL BANCO DE PRUEBAS 
 
En este capítulo se realizará el diseño, la selección de materiales, el bosquejo del 
mecanismo y levantamiento de planos, que permitan la construcción y puesta a 
punto del banco de pruebas.  
La figura 2.1 muestra de modo general el diagrama de bloques que comprende el 
banco de pruebas. 
 
Figura 2.1. Diagrama de bloques del banco de ensayos. 
 
Entrada de  Mecanismo   Carga 
movimiento 
 
 
El diseño del banco de pruebas parte del análisis de otros construidos, en los 
cuales se analizará el tipo de montaje, la configuración y la instrumentación 
utilizada entre otros. Las figuras 2.2, 2.3 y 2.4 indican distintos tipos de diseños de  
equipos para el análisis de mecanismos manivela-deslizador.  
 
En la figura 2.2 se presenta el modelo HTM90.10 propuesto por [29]. En este 
modelo se efectúa la simulación de un sistema con carga que permite a los 
estudiantes observar la vibración producida a diferentes velocidades y fuerzas de 
carga. El módulo muestra las vibraciones como una función del par de torsión y la 
resistencia, [29]. 
 
Figura 2.2. Manivela HTM90.10 y Mecanismo de freno 
 
 
 
Tomada de: P-A-Hilton ltd. [29] 
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En la figura 2.3 se presenta el modelo de arranque de deslizador y barra guía de 
mecanismos propuesto en [30]. El modelo facilita el ensamble de mecanismos 
típicos planos. Permite al usuario evaluar desplazamiento, velocidad y aceleración 
de las diferentes partes móviles, dibujando las curvas de parámetros cinemáticos. 
Figura 2.3. Banco de pruebas de arranque de deslizador y barra guía de 
mecanismos 
 
Tomada de: China Educational Instrument & Equipment Corp, [30]. 
 
En la figura 2.4 se presenta el modelo HTM28 propuesto en [29]. En este modelo, 
el cigüeñal está unido a una barra de equilibrio de modo que el esfuerzo 
involucrado por cada giro del pistón puede ser monitoreado. El gancho de carga y 
pesos permiten al estudiante determinar el esfuerzo de manivela con la barra de 
equilibrio, [29]. 
 
Figura 2.4. Mecanismo de manivela HTM28 
 
Tomada de: P-A-Hilton ltd, [29]. 
 
La elección adecuada del la forma y funcionalidad para el banco de pruebas se 
basa en los criterios enunciados en la tabla 2.1, la cual resume características, 
ventajas, desventajas, entre otros factores que permiten la correcta selección. 
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Tabla 2.1. Características básicas de algunos bancos de ensayos 
 
No Figura Finalidad del mecanismo Detalles importantes Balanceo del mecanismo 
2.2 
Estudio de las vibraciones 
presentes en accionamientos 
de manivela. 
 
1. Manivela de accionamiento con carrera 
ajustable. 
2. Resortes para simular las fuerzas de 
presión de gas. 
3. Freno magnético para simular la 
resistencia. 
La manivela circular permite 
concentrar toda la masa sobre 
este punto y generar un balanceo 
por adición de masas. 
2.3 
Estudio de oscilaciones del 
mecanismo de guía corredera.  
1. Sensor de desplazamiento lineal. 
2. Software para trazado de curvas. 
La manivela circular permite 
concentrar toda la masa sobre 
este punto y generar un balanceo 
por adición de masas. 
2.4 
Investigar la relación entre el 
desplazamiento del pistón y el 
ángulo del cigüeñal para 
diferentes relaciones entre la 
biela y la manivela. Además, 
permite estudiar la relación 
entre el momento de giro en el 
eje de manivela y el ángulo del 
cigüeñal para una fuerza dada 
sobre el pistón. 
La varilla de conexión puede conectar al 
árbol del cigüeñal en 3 radios diferentes. 
La manivela circular permite 
concentrar toda la masa sobre 
este punto y generar un balanceo 
por adición de masas, además 
requiere la adición de pesos a la 
barra de equilibrio. 
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Teniendo en cuenta los criterios mencionados en la tabla 2.1, para el banco de 
ensayos se prefiere una disposición que permita: 
 
 El estudio de oscilaciones presentes en los mecanismos, balanceo por adición 
de masas de la manivela 
 Biela de longitud constante y ubicación variable. 
 Adecuación de dispositivos que permitan la simulación de las cargas producto 
de la compresión del fluido de trabajo. 
 
Geométricamente por razones de diseño, mecanizado y montaje, se toma como 
referencia la forma constructiva citada en la figura 2.2. 
 
 
2.1  PARÁMETROS INICIALES  
El diseño del mecanismo manivela-deslizador se debe partir en dos, primero la 
parte cinemática, la cual tiene como punto de partida el cálculo de la carrera del 
deslizador, puesto que de allí se dividen las relaciones dimensionales entre los 
componentes sujetos a éste. Para ello se debe comenzar con la asignación del 
parámetro adimensional , el cual es el resultado de la razón entre el radio de la 
manivela R y la longitud de la biela L dando como resultado un valor que se 
considera aceptable en el rango entre 0,2 y 0,31, [1]. 
Segundo se recomienda tener en cuenta la forma constructiva del mecanismo 
para asegurar que sea funcional y puedan acoplarse fácilmente los elementos 
diseñados. 
Antes de escoger los dos datos de partida, se considera que el fin del proyecto 
consiste en la elaboración de un banco de pruebas didáctico para mecanismos 
manivela-deslizador, que permita observar y analizar a escala y de forma didáctica 
los diferentes fenómenos físicos usualmente presentes en dichos mecanismos 
como suelen ser holguras, desajustes, desbalanceo, desalineación, fallas en 
rodamientos entre otros. 
Para el diseño del banco de pruebas se selecciona λ = 0,2 y  R = 50 mm, valores 
que permiten obtener un mecanismo cuyo tamaño es similar al de varias máquinas 
que lo utilizan. Reemplazando estos valores en la ecuación 2.1 y 2.2 se tiene: 
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Con los valores de R, L y S se realiza una simulación cinemática del mecanismo 
en un programa computacional gratuito. La variación de desplazamiento, velocidad 
y aceleración se presenta en la figura 2.5. 
 
Figura 2.5. Cinemática del mecanismo manivela-deslizador 
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La figura 2.5 muestra el comportamiento cinemático en función del tiempo en 
donde se puede inferir que sus movimientos son estables para cualquier posición 
de la manivela, es decir que no se presentan interferencias para determinadas 
posiciones, además no genera movimientos o velocidades que crezcan 
continuamente durante los ciclos de operación. 
Considerando todo lo anterior se asegura que los parámetros iniciales para el 
diseño del mecanismo son acertados y no afectaran su operación. 
 
 
2.2 DISEÑO DE LOS COMPONENTES DEL BANCO DE ENSAYOS 
 
Antes de proceder con los cálculos y dimensionamientos requeridos, se debe 
asegurar la existencia de los elementos básicos de todo mecanismo manivela 
deslizador. Los cuales individualmente demandan distintos aditamentos para su 
correcta operación como: 
 
 Manivela: debe tener cuñero para transmisión de potencia, puntos de fijación 
concéntrico y excéntrico. 
 Biela: fijación para la unión con la manivela y deslizador. 
 Deslizador: guía móvil en ajuste con los cojinetes, elemento de restricción de 
movimientos rotacionales indeseados, además linealidad con el eje de entrada 
de movimiento a la manivela. 
 
 
2.2.1 Diseño del deslizador 
 
2.2.1.1 Guía   
 
En términos generales para el eslabón de salida se pueden presentar dos 
situaciones: 
 
Figura 2.6. Tipos de deslizador 
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El diseño del deslizador requiere la selección del tipo de elemento adecuado 
acorde con facilidad de diseño, fabricación y montaje. Las opciones disponibles 
son: 
 
 Cavidad fija:  
 Ventajas: fácil diseño y construcción. 
 Desventajas: requiere de dos ejes de deslizamiento o de un eje de 
deslizamiento y uno eje auxiliar para evitar movimientos indeseados. 
 Cavidad móvil: 
 Ventajas: Simula mejor el comportamiento del mecanismo al tener un 
deslizador con una articulación para adaptación a la biela. 
 Desventajas: Se debe comprar un pistón para deslizamiento, ya que su 
diseño y fabricación son complejos, debe fabricarse una camisa guía. 
 
Por lo anterior se selecciona la cavidad fija que iría más acorde con el tipo de 
geometría seleccionado en la figura 2.2. 
 
Para las aplicaciones de deslizamiento entre dos superficies se recomienda un 
material antifricción con buenas propiedades mecánicas, ya que facilitará el 
movimiento respecto a sus soportes y no se fatigará tras pocos ciclos de 
operación. Por lo tanto se elige trabajar con una barra Thomson con una dureza 
de 63 HRC y tratamiento térmico. 
 
Al no presentar torsión o momento flector no requiere de cálculos previos para 
verificar su selección. La guía móvil será de diámetro 16 mm, para versatilidad del 
banco de ensayos la longitud mínima es de 100 mm para el deslizamiento. 
 
Para evitar los movimientos de giro indeseables, se debe fabricar un eje guía 
auxiliar, este puede ser de menor diámetro. Se selecciona en acero plata de 
diámetro 8 milímetros con las siguientes propiedades mecánicas: 
 Dureza: 220 HB 
 Resistencia a la Fluencia: 489 MPa 
 Resistencia a la tracción: 683 MPa 
 Elongación: 13,5% 
 
Acorde con los montajes más usados se recomienda que el eje guía auxiliar 
deslice sobre un material autolubricante que se ajuste rápidamente a su acabado 
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superficial como el SAE 65, a continuación se muestran sus propiedades 
mecánicas: 
 Resistencia a la tracción: 380 MPa 
 Resistencia a la deformación permanente: 205 MPa 
 Dureza: 102 HB 
 
 
Figura 2.7. Esquema de los ejes de deslizamiento 
 
 
 
2.2.1.2 Diseño del acople entre biela y deslizador  
 
Para conservar la linealidad entre la guía de deslizamiento y el punto de rotación, 
se hará un acople con un agujero de sujeción para el eje de deslizamiento con  
diámetro 16 mm y un agujero de igual diámetro ubicado perpendicularmente para 
unir la biela al deslizador. 
 
Figura 2.8. Esquema de deslizador 
 
 
 
Se utiliza acero A36 para la fabricación de este elemento, cuyas características se 
muestran en la tabla 2.2. 
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Tabla 2.2. Propiedades del acero A36 
 
Acero 
laminado  
en caliente 
Composición 
química de colada 
Resistencia de 
fluencia 
mínima, Sy 
Resistencia a la 
tracción mínima, Su 
Elongación 
mínima 
 ( en 200 mm) 
Características y 
aplicaciones 
MPa Ksi MPa Ksi 
ASTM A-36 
(NTC 1920) 
Carbono (C): 
0,26% max. 
Manganeso (Mn): 
no hay requisito. 
Fósforo (P): 0,04% 
max 
Azufre (S): 0,05% 
Silicio (Si): 0,40 % 
max. 
250 36 400 58 
12.5 a 20.0 
12.5 (1/8'') 
15 (3/16'') 
17.5 (1/4'') 
19.5 (5/16'') 
20 (1/2''-3/8'') 
Acero estructural al 
carbono. Estructuras 
metálicas, puentes, torres 
de energía y para 
comunicación, 
edificaciones soldadas, 
remachadas o atornilladas 
 
Tomada de: Conceptos Básicos sobre Diseño de Máquinas, [15]. 
 
2.2.1.3 Diseño de eje de unión entre acople y biela 
 
Con el fin de conservar similitud con el resto de los ejes, la unión deberá ser de 
diámetro 16 mm, además debe tener un escalón para evitar el deslizamiento de la 
biela y pueda acoplarse y desacoplarse cuando sea necesario. 
 
Figura 2.9. Eje de unión entre el acople y la biela. 
 
 
 
Para el eje de unión se utiliza acero 1020, sus propiedades mecánicas se 
muestran en la tabla 2.3.  
 
Tabla 2.3. Propiedades mecánicas del acero 1020 
 
Material 
Resistencia de fluencia 
en tracción  
Sy (0,2%) 
Esfuerzo último 
en tracción 
 Su 
Elongación  
 ( en 2 in) 
Dureza 
Brinell 
SAE/AISI Estado MPa Ksi MPa Ksi % HB 
1020 Laminado en caliente 207 30 379 55 25 111 
 
Tomada de: Conceptos Básicos sobre Diseño de Máquinas, [15]. 
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2.2.2 Soportes para el deslizador 
 
A continuación la figura 2.10 presenta un bosquejo de los elementos que 
componen los soportes para el deslizador.  
 
Figura 2.10. Esquema de componentes del deslizador 
 
 
 
 
2.2.2.1 Selección de rodamientos lineales  
 
En barras nitruradas para deslizamientos lineales se recomienda usar rodamientos 
de tipo lineal para disminuir más la fricción. Dichos rodamientos se seleccionan 
con el diámetro interno, el cual corresponde a la medida externa del eje, que para 
el banco de pruebas es de 16 mm. 
 
En la tabla 2.4 se muestran los criterios básicos para la selección de los 
rodamientos lineales de una manera rápida y sencilla. Cabe recalcar que una 
adecuada selección se debe realizar bajo los mismos cálculos previos que los 
rodamientos convencionales.  
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Tabla 2.4. Selección de rodamientos lineales 
 
 
Tomada de: Catálogo de rodamientos lineales INA, [21]. 
Para una correcta selección de rodamientos se puede basar en las normas ISO 
10285 y 13012 para este tipo de elementos de deslizamiento, las cuales se 
explican a continuación. 
 ISO 10285. Rodamiento lineal serie métrica: esta norma contiene las 
dimensiones principales, las tolerancias y conceptos para los rodamientos 
lineales. Divide los rodamientos lineales por series de medidas y clases de 
tolerancia. 
 
 ISO 13012. Accesorios para rodamientos lineales: esta norma establece las 
dimensiones principales y funcionales de los accesorios para los rodamientos 
lineales de la serie métrica. Los accesorios son las carcasas de los 
rodamientos, los ejes, los soportes brida de ejes y los soportes de ejes. Se 
emplean conjuntamente con la norma ISO 10285. 
Además de las dos normas mencionadas, el cálculo de rodamientos va apoyado 
en un grupo de ecuaciones que permite una aproximación a los valores 
comerciales, las ecuaciones se explican a continuación: 
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 Cálculo de la duración de vida. 
                                                      
 
  
               
 
                                                        
                                                      
 
               
                                                                    
Donde: 
L = duración de vida nominal                 (m) 
Lh = duración de vida nominal        (h) 
C = capacidad de carga dinámica       (N) 
Fm = carga dinámica equivalente        (N) 
fH = factor de dureza para dureza de ejes       (-) 
ft = factor de temperatura          (-) 
fs = factor para carrera corta (sólo para rodamientos  
       lineales Segmentarios, Compactos, eLINE y Super)    (-) 
s = longitud de carrera                  (m) 
ns = frecuencia de ciclo (1ciclo = 2 carreras)         (min
–1) 
fH = factor de dureza de ejes        (-) 
 
 Factor de temperatura 
 
Tabla 2.5. Selección del factor de temperatura 
Temperatura del rodamiento (ºC) 100 125 150 175 200 
Factor de temperatura Ft 1 0,92 0,85 0,77 0,7 
 
Tomada de: Catálogo de rodamientos lineales INA, [21]. 
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 Factor de dureza. 
Figura 2.11. Diagrama para el factor de dureza 
 
Tomada de: Catálogo de rodamientos lineales INA, [21]. 
 Factor para carrera corta 
“Si la carrera en los rodamientos lineales eLINE, Compactos, Super y 
segmentarios es menor a tres veces la longitud de los rodamientos, estamos 
frente a una carrera corta. Aquí la duración de vida del eje es inferior a la de los 
rodamientos lineales. Para mayor información véase los datos técnicos 
correspondientes a cada rodamiento lineal. Para una carrera mayor a tres veces la 
longitud del rodamiento lineal corresponde un factor de carrera corta fs = 1” [21]. 
 Cálculo de la capacidad de carga 
 
                                                     
  
                 
                                                                  
Donde: 
Creq = cap. de carga dinámica requerida       (N) 
Fm = carga dinámica equivalente        (N) 
fH = factor de dureza para la dureza de ejes       (–) 
ft = factor de temperatura         (–) 
fs = factor para carrera corta (sólo para rodamientos lineales    (–) 
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       segmentarios, compactos, eLINE y Super)       
fL = factor de duración de vida        (–) 
 
 Carga dinámica equivalente 
 
                        
    
    
   
    
    
    
    
    
 
                                                      
Donde:  
Fm = carga dinámica equivalente.                (N) 
F1, F2 … Fn = cargas dinámicas individuales escalonadas en las fases 1 …n     (N) 
qs1, qs2 … qsn = recorridos parciales para F1 … Fn                       (%) 
n = cantidad de fases.                  (–) 
 
 Influencia de la duración de vida. 
 
Figura 2.12. Selección del factor de duración de vida 
 
 
 
Tomada de: Catálogo de rodamientos lineales INA, [21]. 
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 Carga de seguridad estática. 
 
“La carga de seguridad estática So sirve para evitar deformaciones permanentes 
en las pistas de rodadura y en los cuerpos rodantes. Es la relación entre 
capacidad de carga estática Co y la carga máxima presente F0max. Lo determinante 
es la máxima amplitud, aún cuando éstas aparezcan brevemente” [21]. 
                                                               
  
     
                                                                             
 
Donde: 
S0 = carga de seguridad estática        (–) 
C0 = capacidad de carga estática       (N) 
F0max = carga estática máxima        (N) 
  
Tabla 2.6. Recomendaciones para S0 
Condiciones de aplicación So 
Condiciones de aplicación normales 1….2 
Con pocos golpes o vibraciones 2….4 
Con moderados golpes o vibraciones 3….5 
Con fuertes golpes o vibraciones 4….6 
Con parámetros de carga desconocidos 6…15 
 
Tomada de: Catálogo de rodamientos lineales INA, [21]. 
 
 
Para la elaboración de los cálculos requeridos para la selección de rodamientos se 
deben considerar los siguientes datos obtenidos por los proveedores y las 
condiciones de operación del motor eléctrico. 
 
 Carga perpendicular a los dos ejes de 300 N. 
 Se supone que la carga está uniformemente repartida sobre los dos 
rodamientos lineales.  
 El carro deslizador realiza recorridos de ida y vuelta en un tramo de S = 0,13 m 
con una frecuencia de ns = 70 min
-1. 
 La duración de vida mínima deberá ser de Lh 8000 horas. 
 La temperatura de servicio está entre 0 °C y 80 °C.  
 Se usan ejes de precisión con una dureza de 62 HRC. 
 Se utilizan rodamientos estándar. 
 Condiciones de operación pocos golpes o vibraciones. 
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De la ecuación 2.6 se obtiene la carga dinámica equivalente para cada 
rodamiento, asumiendo igualdad de cargas para cada uno de estos. 
 
    
   
 
      
 
De la ecuación 2.2 se obtiene la duración de la vida. 
 
                             
                          
 
Observando en la figura 2.12 para una duración vida de 87,3x105 meses 
corresponde un factor de duración de vida fL = 0,22. 
 
Para una dureza de 62 HRC se observa de la figura 2.11 un factor de dureza de 1. 
 
El factor de temperatura ft = 1, según la  tabla 2.5. 
 
El factor de carrera corta toma el valor de 1, puesto que no hay presencia de 
carreras cortas. 
 
Trabajando con la ecuación 2.5, se obtiene: 
 
     
   
                
 
 
             
 
Con el resultado obtenido, se busca con el proveedor de rodamientos el que 
cumpla con la carga requerida en un valor superior para asegurar una vida útil 
prolongada. A continuación en la tabla 2.7 se presenta en detalle las 
características de los rodamientos lineales. 
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Tabla 2.7. Datos técnicos del rodamiento lineal elegido 
 
 
 
Tomada de: Catálogo de rodamientos lineales INA, [17]. 
El cálculo de duración de vida nominal del rodamiento seleccionado se efectúa 
tomando como referencia la ecuación 2.3. 
   
    
   
            
 
           
                    
Y convertida esta duración de servicio a horas de trabajo con la ecuación 2.4: 
   
            
                  
            
 
                         
La carga de seguridad basada en la ecuación 2.7 es: 
 
   
   
   
      
 
Las condiciones de operación y trabajo para el banco de ensayos se definieron 
anteriormente dando como resultado un valor de carga de seguridad de 2 a 4, 
Fw 16 mm   
D 24 mm   
L 30 mm 
Diámetro del eje dLw, chaflán x 
dLw <= 10: X = 1 tolerancia + 1 
10 < dLw <= 30: x = 1,5 tolerancia + 1 
30 < dLw <= 80: x = 2,5 tolerancia + 1 
JL14 7 mm   
N2 2,5 mm   
m 27,5 g 
Peso del casquillo 
Las capacidades de carga son válidas sólo para 
ejes templados (670+170 HV) y rectificados 
C min 890 N Capacidad de carga dinámica 
Comin 620 N Capacidad de carga estática 
Cmax 1060 N Capacidad de carga dinámica 
Comax 910 N 
Capacidad de carga estática 
Las ejecuciones resistentes a la corrosión tienen 
el sufijo -RR 
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valores que se encuentran un poco por debajo del valor obtenido en los cálculos, 
mostrando así que el rodamiento es óptimo para la aplicación escogida. 
 
2.2.2.2 Diseño de la cuna de rodamientos 
 
Diseño de soporte: los soportes de deslizamiento para los rodamientos lineales se 
diseñan acorde con la longitud y diámetro exterior de los rodamientos 
seleccionados en este caso L = 30 mm y Dext = 24 m.  
 
Figura 2.13. Esquema de los soportes. 
 
 
 
 
2.2.3. Diseño de la base y los soportes 
 
 Diseño de la base: para la base se tiene en cuenta que se pretende disponer 
de carreras variables por lo cual no puede ser de una longitud pequeña para 
permitir un buen deslizamiento, además para lograr una mayor estabilidad al 
momento de aplicación de cargas, se acondicionan soportes laterales que 
puedan ser anclados y puedan tener al igual que la base una distancia 
graduable dependiendo de la necesidad. 
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Figura 2.14. Esquema de la base inferior 
 
 
 
Figura 2.15. Esquema de la base lateral 
 
 
 
Para la fabricación de los elementos anteriores se recomienda el uso de acero 
A36, remitirse a la tabla 2.2 para observar las propiedades mecánicas.  
 
 
 
2.2.4 Diseño de manivela, eje de transmisión y contra peso 
  
2.2.4.1 Diseño de la manivela 
 
En la selección de la forma constructiva de la manivela, se debe tener en cuenta 
algunos esquemas característicos, los cuales se presentan en la figura 2.16. 
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Figura 2.16. Esquemas de formas constructivas para manivelas 
 
 
 
Las anteriores configuraciones se usan en diferentes aplicaciones, la figura a) 
usualmente se encuentra en motos o bicicletas donde no se requiere gran 
cantidad de masa y no se necesita balanceo (esta forma no permite la adición 
sustracción de masa), la figura b) permite adición de masa para balanceo, y la 
figura c) es la manivela balanceada por distribución de masa. 
 
Para la selección adecuada de la forma constructiva de la manivela, se debe 
considerar la necesidad de balanceo del mecanismo por medio de adición de 
masas y la linealidad entre el punto de entrada de movimiento y el eje de 
deslizamiento. Por tal razón se selecciona la forma b, además es acorde con la 
forma seleccionada para el banco de ensayos, ver figura 2.2. 
  
Para el valor de λ tomado se seleccionó un radio de 50 mm para la manivela, a 
esta distancia de deben ubicar los agujeros para unión con la biela, los cuales 
serán de diámetro de 16 mm para conservar la uniformidad de las medidas en los 
ejes, además debe tener perforaciones para el posicionamiento del contrapeso. 
 
Para transmitir la potencia del motor a los distintos componentes del mecanismo 
manivela deslizador y evitar deslizamientos de piezas en sentido axial, es 
importante la adición de chaveteros y anillos de retención. 
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Figura 2.17. Esquema de la manivela 
 
 
 
 
La manivela será fabricada en acero 1045, las propiedades mecánicas del material 
se muestran en la tabla 2.8. 
 
Tabla 2.8. Propiedades del acero 1045 
Material 
Resistencia de 
fluencia en tracción 
Esfuerzo último 
en tracción 
Elongación 
Dureza 
Brinell 
SAE/AISI Estado MPa Ksi MPa Ksi % HB 
1045 
Laminado 
en 
caliente 
310 45 565 82 16 163 
 
Tomada de: Conceptos Básicos sobre Diseño de Máquinas, [15]. 
 
 
2.2.4.2 Diseño del eje de transmisión 
 
Al trabajar con cargas bajas y poca velocidad de giro no es necesario realizar 
análisis de fatiga al eje de unión entre manivela y biela, las únicas consideraciones 
a tener en cuenta son la selección de radio de curvatura para escalones y tamaño 
del chavetero para impedir el deslizamiento. 
78 
 
Figura 2.18. Esquema de eje para unión de manivela y biela. 
 
 
 
Se utiliza acero 1020 para la fabricación de este elemento, en la tabla 2.3 se 
presentan las propiedades mecánicas de este material. 
 
La figura 2.19 muestra acoplado a la manivela el eje para unión de manivela y 
biela. 
 
Figura 2.19. Esquema de montaje manivela y eje de unión 
 
 
 
Para el eje de la manivela y el de unión entre biela y deslizador es necesario 
ubicar anillos de retención que impidan el desplazamiento axial. Se debe recordar 
que dependiendo de la medida del eje para la ubicación de los anillos, la cuna del 
anillo varía en tamaño, el cual se encuentra estandarizado por la norma DIN 471. 
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Tabla 2.9. Dimensiones de los anillos de retención según la norma DIN 471 
 
 
Tomada de: Catálogo de productos OTIA, [14]1. 
 
 
2.2.5. Diseño de la biela 
 
Las formas constructivas más comunes es la usada en motores, bombas, 
compresores que presentan una forma irregular que se encuentra auto 
balanceada y se diseña con todo el conjunto del mecanismo, pero es de difícil 
fabricación por su forma, otra opción es la usada en bicicletas que tiene una forma 
menos irregular y es de fácil  fabricación. 
 
El banco de ensayos usará la geometría de la biela indicada en la forma 
constructiva de la figura 2.2, que sirve de base para el diseño de todo el 
mecanismo.  
 
                                                          
1
 Se toman las dimensiones encerradas en rojo para el diseño de los escalones en los ejes 
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Para el diseño de la biela se toma la longitud de 250 mm obtenida en la relación 
R/L al inicio de la selección de los parámetros de diseño. 
 
Figura 2.20. Esquema de la biela 
 
 
 
Se utiliza acero 1020 para la fabricación de este elemento, remitirse a la tabla 2.3 
para observar las propiedades mecánicas.  
 
Para acoplar la biela a la manivela y el deslizador, se diseñaron ejes para cada 
uno de estos elementos que serán el punto de apoyo para las rótulas que unirán 
todo el mecanismo. 
 
Las rótulas al ser elementos de unión universales, se presentan  con dimensiones 
estandarizadas en el mercado dependiendo del diámetro del eje trabajado, cabe 
tener en cuenta que tiene presentaciones con bastado macho o hembra según la 
necesidad. 
 
La rótula para eje de D = 16 mm se selecciona del catálogo de SKF, en la figura 
2.22 se muestran los detalles constructivos del elemento de unión. 
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Figura 2.21. Ficha técnica de rotula SKF M16. 
 
 
Tomada de: Catálogo de productos SKF, [13]. 
 
 
2.2.6. Diseño del contrapeso 
 
Con el fin de equilibrar los vectores de fuerzas producto de la inercia del 
mecanismo se requiere satisfacer la condición que indica que las coordenadas del 
centro general de masa del mecanismo deben permanecer constantes a lo largo 
de toda la trayectoria, (figura 2.22) [25]. 
Se cuenta con un valor h1 que representa el valor de la posición del centro de 
masas del eslabón l1 con respecto al punto A, si se supone que todas las masas 
de los eslabones anteriores están concentradas en el punto A, que en el punto B 
están concentradas todos los eslabones subsiguientes y que por último, que la 
masa del eslabón m1 está concentrada en el punto S1. 
En las gráficas 2.22 y 2.23 se pueden apreciar los esquemas con su diferente 
nomenclatura para realizar los cálculos correspondientes a la selección de la masa 
de contrapeso.  
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Figura 2.22. Esquema del mecanismo manivela-deslizador 
 
Tomada de: Teoría de mecanismos y máquinas, [25]. 
 
Figura 2.23. Esquema de la manivela y la biela para el cálculo de las distancias 
. 
Tomada de Teoría de mecanismos y máquinas, [25]. 
Teniendo en cuenta las gráficas 2.23 y 2.24, se obtiene: 
                                                      
               
 
                                                     
   
                                          
                           
 
            
Se deduce: 
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Para que el centro de masas S del mecanismo o el punto K se mueva paralelo al 
deslizador se necesaita satisfacer la relación: 
                                                
  
  
 
  
  
 
  
   
 
      
     
                                           
Al ser poca la diferencia cumple la relación. Por lo tanto se obtiene un segundo 
mecanismo de manivela de radio h1 y longitud h2 que tiene igual velocidad angular 
al original y el punto S se mueve paralelo al eslabón 3. De tal manera que las 
ecuaciones para h1 y h2  se pueden relacionar para obtener: 
                                                   
                
   
                                          
             
                          
     
 
                          
Donde            es la masa de la manivela luego de la instalación del 
contrapeso, y       es la coordenada del centro de masa de la manivela luego de 
instalado el contrapeso. 
Además conociendo que   
                                                                                                          
La igualdad se obtiene a partir del equilibrio de los momentos estáticos del 
eslabón L con respecto al punto A, [25]. Por lo tanto: 
                                               
                 
     
                                                    
Donde       es la ubicación del centro de masa del contrapeso, la cual es posible 
conocer una vez se defina la geometría y los materiales del elemento a diseñar. 
Dichos valores se obtienen mediante SolidWoks una vez asignadas las 
dimensiones y las propiedades del material, ver figura 2.25. 
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Como se manejaran dos contrapesos de las mismas características se tiene que:  
              
              
A continuación en la figura 2.25 se muestra la geometría utilizada para el cálculo 
del centro de masa del contrapeso. 
Figura 2.24. Esquema del contrapeso 
 
Para dar la masa requerida en los cálculos se elige acero 1045, cuyas 
propiedades se presentan en la tabla 2.8. 
 
2.2.7 Selección de tornillería 
Primero se debe tener en cuenta que con el fin de lograr un buen ajuste entre 
ambas piezas y con el fin de hacerlas desmontables se utilizará una unión 
catalogada semipermanente, la cual se muestra en la figura 2.26. 
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Figura 2.25. Método de unión semipermanente 
 
Tomada de: Conceptos Básicos sobre Diseño de Máquinas, [15]. 
Para la selección de los tornillos se necesita considerar varios factores: primero el 
grado que se piensa implementar, el cual otorga las propiedades mecánicas 
apropiadas para el tipo de carga manipulado, segundo el tipo de tornillo de 
acuerdo con medidas estandarizadas, y tercero los diámetros para los agujeros 
dependiendo del tornillo seleccionado. Para apreciar los criterios mencionados, se 
deben, buscar tablas estandarizadas de diseño y selección de tornillería, (remitirse 
al Anexo B y C). 
Tabla 2.10. Tamaño del orificio del perno de cabeza hueca hexagonal/ unidades 
sistema internacional. 
 
Tomada de: Catálogo de datos técnicos para mecanizado, [20]. 
 
Por efectos constructivos considerando las dimensiones de las placas bases y 
lateral, se utilizarán tornillos M8 y M10 de grado 5.8. 
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2.3    Elaboración de los planos constructivos 
 
En la etapa de elaboración de los planos constructivos se tiene presente los tres 
diferentes tipos de las tolerancias y de la simbología para cumplir con los 
estándares de diseño, razón por la cual se hace referencia a la teoría asociada al 
diseño en el capítulo 1. Se debe tener cuidado en las tolerancias que se indiquen 
para la cuna de los rodamientos lineales, ya que por su material no permiten gran 
ajuste o montaje por impacto, (remitirse al Anexo D). 
 
Asimismo para la correcta elaboración de planos se deben tener en cuenta las 
siguientes normas: 
 
 La norma NTC 1777 especifica los principios generales de presentación en 
dibujos técnicos, siguiendo los métodos de proyección ortográfica.  
 La norma NTC 19600 establece los principios generales que se deben tener en 
el dimensionamiento de cualquier texto que forme parte de todos los campos 
en los que se utilicen planos (mecánico, eléctrico, ingeniería civil, arquitectura, 
etc.).  
  
Para ver los planos de construcción del banco de ensayos, detalles de cada 
elemento, ensamble y explosión, remitirse al anexo G. 
 
La figura 2.26 presenta un diseño efectuado en SolidWorks del mecanismo 
manivela-deslizador antes de su construcción. 
Figura 2.26 Mecanismo manivela-deslizador  
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2.4    Análisis de esfuerzos para el mecanismo 
 
Este análisis se realiza con ayuda del software SolidWorks, el cual permite el 
estudio de deformaciones en diversos tipos de piezas sometidos a carga estática. 
Cabe recordar que estos se deben realizar componente por componente. 
 
Para el cálculo de esfuerzo y deformación SolidWorks utiliza el método Von Mises, 
el cual se basa en la teoría de falla elástica de un material dúctil a medida que la 
energía de distorsión elástica supera el valor predeterminado para cada material 
según su diagrama esfuerzo deformación. Este estudio determina un esfuerzo 
equivalente de von Mises con los diferentes esfuerzos alternativos en el punto de 
análisis y el correspondiente esfuerzo equivalente para los esfuerzos medios, [15]. 
 
Los análisis mostrados a continuación fueron realizados con una carga estática de 
300 N. 
 
 
2.4.1. Análisis estático de la rótula  
 
Figura 2.27. Tensiones en la rótula 
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Tabla 2.11.Tensiones en la rótula. 
 
Nombre Tipo Mínimo Ubicación Máximo Ubicación 
Esfuerzo 
VON: 
Tensión 
de Von 
mises 
17561,7 
N/m2 
(-0,141756 
mm, -
4,21213 mm, 
25,0472 mm) 
2,01132 
MN/m2 
(3,9608 mm, 
9,18216 
mm, 50 mm) 
 
Figura 2.28. Desplazamientos en la rótula 
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Tabla 2.12. Desplazamientos de la rótula. 
 
Nombre Tipo Mínimo Ubicación Máximo Ubicación 
Desplazamiento 
URES: 
Desplazamiento 
resultante 
0 mm 
( 5 mm, 
8,66025 
mm, 50 
mm) 
0,159797 
µm 
(10,001 mm, -
5 mm, 
24,9999 mm) 
 
Como se puede apreciar en la escala de colores para la gráfica 2.28 y 2.29, el 
comportamiento del elemento bajo una carga de 300 N, toma valores tan 
pequeños que son despreciables para el caso de estudio. Por lo cual es aceptable 
el uso para altas cargas y varios ciclos de trabajo. 
 
 
2.4.2. Análisis del deslizador 
 
Figura 2.29. Tensiones en el acople entre la biela y el deslizador 
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Tabla 2.13. Tensiones en el acople entre la biela y el deslizador 
 
Nombre Tipo Mínimo Ubicación Máximo Ubicación 
Esfuerzo 
VON: 
Tensión 
de Von 
mises 
61,6433 
N/m2 
(21,7026 
mm, 1,59648 
mm, 14,7753 
mm) 
1,61495 
MN/m2 
(11,4467 mm, 
50,5038 mm, 
23,2434 mm) 
 
Figura 2.30. Desplazamiento en el acople entre la  biela y el deslizador 
 
 
Tabla 2.14. Desplazamiento en el acople entre la biela y el deslizador 
Nombre Tipo Mínimo Ubicación Máximo Ubicación 
Desplazamiento 
URES: 
Desplazamiento 
resultante 
0 mm 
( 17,5 mm, 
20,4007 
mm, 0 mm) 
6,14225e-
005 mm  
(20,0051 mm, 
-50,697 mm, 
28 mm) 
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Tal y como se presume el punto de mayor concentración de esfuerzo y el de 
mayor desplazamiento es el empotramiento para la unión con la biela, ya que, el 
eje realiza un momento flector a lo largo de toda la superficie del elemento. Este 
momento flector es aplicado durante todo el recorrido entre el PMS al PMI. 
 
 
2.4.3. Análisis sobre la cuna de los rodamientos 
 
 
Figura 2.31. Tensiones sobre la cuna de los rodamientos 
 
 
 
Tabla 2.15. Tensiones sobre la cuna de los rodamientos  
 
Nombre Tipo Mínimo Ubicación Máximo Ubicación 
Esfuerzo 
VON: 
Tensión 
de Von 
mises 
2888.18 
N/m2 
(-0,0134978 
mm, 98,2712 
mm, -7,4178 
mm) 
3,91793 
MN/m2 
(10 mm, 
28,3483 mm, 
15,5904 mm) 
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Figura 2.32. Desplazamientos sobre la cuna de los rodamientos. 
 
 
Tabla 2.16. Desplazamiento sobre la cuna de los rodamientos 
Nombre Tipo Mínimo Ubicación Máximo Ubicación 
Desplazamiento 
URES: 
Desplazamiento 
resultante 
0 mm 
( 10mm, 25 
mm, 18,4 
mm) 
0,00102211
5 mm  
(24,5219 mm, 
-102,186 mm, 
20 mm) 
 
Al aplicar la carga sobre la cara frontal de la cuna de los rodamientos, se observa 
que el comportamiento del momento flector es poco influyente por los valores 
pequeños obtenidos en la simulación. Además, la cuna del rodamiento y del buje 
de bronce presentan deformaciones lo cual favorece al estudio que se realizará ya 
que bajo ningún régimen de trabajo se presentará holgura y cambiará el 
comportamiento cinemático. 
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2.4.4. Análisis del eje para la rótula 
 
Figura 2.33. Tensiones del eje para la rótula 
 
 
 
Tabla 2.17. Tensiones del eje para la rótula 
 
Nombre Tipo Mínimo Ubicación Máximo Ubicación 
Esfuerzo 
VON: 
Tensión 
de Von 
mises 
7,45743 
N/m2 
(-7,94485 mm, 
0,928795 mm, -
46,0436 mm) 
516091 
N/m2 
(-8 mm, 0 mm, 
6,9388e-015 
mm) 
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Figura 2.34. Desplazamientos del eje para la rótula 
 
 
 
Tabla 2.18. Desplazamientos del eje para la rótula 
Nombre Tipo Mínimo Ubicación Máximo Ubicación 
Desplazamiento 
URES: 
Desplazamiento 
resultante 
0 mm 
( 4 mm, -
6,9282 mm, 
0 mm) 
1,70e-005 
mm  
(0,371784 mm, 
0,237501 mm, 
27,8773 mm) 
 
Como era de esperarse, el mayor esfuerzo y la mayor deformación del elemento 
de unión se presenta en el lado que soporta la rótula, ya que es allí donde se 
efectúa el momento flector con respecto al empotramiento. A pesar de ser un 
punto de mayor concentración los valores máximos alcanzados son muy 
pequeños y son despreciables para el tipo de montaje utilizado. 
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2.4.5. Análisis de eje de transmisión de movimiento de la manivela a la biela 
 
 
Figura 2.35. Tensiones del eje de transmisión 
 
 
 
 
 
 
Tabla 2.19. Tensiones del eje de transmisión 
 
Nombre Tipo Mínimo Ubicación Máximo Ubicación 
Esfuerzo 
VON: 
Tensión 
de Von 
mises 
134.45 
N/m2 
(-1,95681 mm, -
1,7127 mm, 
54,6074 mm) 
29,9304 
MN/m2 
(7,79254 mm, 
-0,908108 
mm, 32,3648 
mm) 
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Figura 2.36. Desplazamiento del eje de transmisión 
 
 
 
Tabla 2.20. Desplazamiento del eje de transmisión 
 
Nombre Tipo Mínimo Ubicación Máximo Ubicación 
Desplazamiento 
URES: 
Desplazamiento 
resultante 
0 mm 
( 4 mm, -
6,9282 mm, 
49 mm) 
9,29699 
µmm  
(155,7986 
mm, 0,014299 
mm, -21,1137 
mm) 
 
En las figuras 2.37 y 2.36 se puede apreciar que el punto de mayor 
desplazamiento es el apoyo de la rótula que efectúa un momento flector al resto 
del elemento posicionado con la manivela. Este valor obtenido es de magnitud 
pequeña y es despreciable para el estudio del banco de ensayos. 
 
Para concluir se puede inferir de los resultados obtenidos en cada uno de los 
análisis realizados en esta sección, que los esfuerzos y deformaciones de los 
elementos más críticos toman valores demasiado pequeños; por lo tanto, se 
consideran despreciables y se concluye que el diseño comprende todos los 
aspectos requeridos para una buena operación tanto cinemática como estructural. 
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3.   IMPLEMENTACIÓN, PUESTA A PUNTO Y PRUEBAS DEL BANCO DE 
ENSAYOS 
 
Una vez realizados los análisis y verificaciones de los diferentes elementos que 
conforman el banco de ensayos, se deduce que cumplen con las características 
requeridas para el funcionamiento óptimo del banco de ensayos. Una vez 
corroborada toda la información, se inicia el proceso de fabricación de cada una 
de las piezas para su posterior ensamble.  
Para asegurar la calidad del  banco de prueba y el cumplimiento de las 
tolerancias, se seleccionan centros de mecanizado que suplan cada uno de los 
requisitos establecidos, para tal fin, el ensamble y fabricación se contrata con CI 
RAYSAN S.A., quienes se encargan del los diferentes procesos de mecanizado 
requeridos.  
La figura 3.1 muestra el motor y la transmisión por cadena implementados en el 
banco de pruebas. Cabe resaltar que el motor y el piñón fueron suministrados por 
la facultad de Ingeniería Mecánica de la Universidad Tecnológica de Pereira.  
Figura 3.1. Motor y transmisión por cadena para el banco de ensayos 
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La figura 3.2 muestra los apoyos para la entrada de movimiento a la manivela del 
banco de ensayos. 
 
Figura 3.2. Entrada de movimiento a la manivela 
 
La figura 3.3 señala una vista general de todo el banco de ensayos construido. 
 
Figura 3.3. Banco de ensayos para mecanismos manivela-deslizador 
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Una vez hecho el montaje del banco de pruebas, se procede a realizar una 
inspección de vibraciones sobre del mecanismo. Por tal razón se efectúa la toma 
de datos con el equipo DATA LOGGER MX 300 sobre el mecanismo antes y 
después de la instalación del contrapeso. Los resultados obtenidos son el 
producto de la comparación de los cambios presentes en el espectro de vibración 
a raíz del balanceo, lo cual induce al estudiante en un correcto direccionamiento 
para la solución de problemas y diagnóstico de máquinas. 
 
3.1.  RESULTADOS OBTENIDOS  
A en las figuras 3.4, 3.5 y 3.6 se presentan los espectros de vibraciones obtenidos 
durante varios ciclos de trabajo a 250 rpm, cable aclarar que el punto de toma de 
datos se realizó en la cuna del rodamiento delantero. 
Figura 3.4. Banco de pruebas sin adición de masas de balanceo 
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Valor rms: 17,48 mm/s 
 
Figura 3.5. Banco de pruebas con adición de una masa de balanceo 
 
 
 
Valor rms: 14,39 mm/s 
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Figura 3.6. Banco de pruebas con adición de dos masas de balanceo 
 
 
 
Valor rms: 13,14 mm/s 
 
3.2. ANÁLISIS DE RESULTADOS 
 Como se puede apreciar en la comparación, el valor rms inicialmente (sin 
balancear) toma valores de 17,48 mm/s, después pasa a 14,39 mm/s y por 
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último desciende a 13,14 mm/s, lo cual es un indicio que el mecanismo se 
encuentra parcialmente balanceado. Es necesario tener presente que dichos 
valores podrían ser notablemente mejores, si se contara con un mejor sistema 
de fijación de la mesa de posicionamiento para el banco de pruebas y el motor 
 
 Es notable en los valores rms que con la adición de mayor peso se reduce el 
valor eficaz de la vibración, por tal razón, se recomienda el rediseño del 
contrapeso del mecanismo, para que se pueda garantizar una mayor reducción 
de las fuerzas de desbalanceo.  
 Los tres primeros armónicos y el sexto del mecanismo indican mejoría en 
cuanto a la intensidad, lo cual representa el efecto positivo de la reducción 
interna de vibraciones, pero a partir del cuarto los valores disminuyen con la 
adición de una masa y se incrementan con la adición del segundo peso, por tal 
razón se debe tener presente que un incremento en el nivel de frecuencias 
forzadas indica un cambio en el mecanismo del banco de ensayos, causando 
esta frecuencia forzada y no necesariamente indica un daño a la máquina. 
 
 La magnitud de las nuevas frecuencias obtenidas en los tres análisis realizados 
es un buen indicador del estado de salud general de la máquina, ya que a 
medida que se desgasta una máquina, el juego se hace más grande, y su firma 
de vibración se hace más compleja. Por tal razón se recomienda hacer 
seguimiento del banco de ensayos periódicamente, como parte de una rutina 
de mantenimiento que permita que el estudiante evidencie y diagnostique el 
comportamiento histórico del banco de ensayos. 
 
 Al comparar los armónicos 4, 5 y 7 de las tres gráficas se puede observar que 
al final se realiza un incremento en su valor pico, que se pueden atribuir a las 
características de una máquina con rodamientos anti-fricción (como es el caso 
de los rodamientos seleccionados para el banco de ensayos) vibra más que 
una máquina con chumaceras, donde la película de aceite absorba una 
cantidad importante de energía, ya que se debe recordar que si una máquina 
tiene poca fricción, su nivel de vibración tiende a ser muy alto, ya que la 
energía de vibración se va incrementando debido a la falta de absorción.  
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4. CONCLUSIONES  
 
 Para establecer un buen método de análisis y corrección de fallas en 
mecanismos manivela-deslizador se deben conocer las diferentes 
reacciones presentes en fallas típicas o atípicas en este tipo de maquinaria 
para determinar la  solución más eficiente y eficaz al problema específico. 
 
 El uso de estándares de tolerancias geométricas y dimensionales facilita el 
proceso de fabricación de los diferentes componentes, ya que al tener 
ciertos márgenes de error se pueden evitar contratiempos por desajuste de 
la maquinaria utilizada en la fabricación y mala manipulación de la misma 
por parte del operario encargado de la ejecución de dicha labor. 
 
 El uso de trasmisión por cadena favoreció el comportamiento del 
mecanismo para la toma de datos, ya que las pérdidas no eran tan altas 
dada la buena relación que se manejó, no se requiere tanta precisión en la 
alineación y no presenta deslizamiento. Ya que el montaje con eje directo 
involucra una gran precisión para la alineación de todos los componentes, 
principalmente la conexión a la manivela, la transmisión por correa ayuda a 
la reducción de vibraciones, pero tiene inconvenientes por fuerzas de 
deslizamiento, ya que las poleas comerciales no vienen con un ángulo 
óptimo de trabajo y adicionalmente es necesario mantener siempre una 
tensión adecuada. 
 
 El análisis del espectro de vibraciones es de gran utilidad para la detección 
de fallas en máquinas reciprocantes, el cual implementado dentro de un 
plan de mantenimiento  se convierte en un punto de partida para la 
planeación de un mantenimiento preventivo  y predictivo. 
 
 El espectro de vibraciones permite observar la mejoría en el 
comportamiento de los mecanismos manivela-deslizador al realizar el 
balanceo por adición de masas.  
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5. RECOMENDACIONES 
 
 Para trabajos posteriores se recomienda el re diseño de la manivela basado en 
las dimensiones, pesos y relaciones respectivas de los demás componentes 
del mecanismo, ya que de esta manera no se requerirá un contrapeso de tal 
magnitud y se podrán disminuir aún más los efectos de vibraciones producto 
de las fuerzas de inercia de la manivela y el primer y segundo armónico.  
 
 Se recomienda diseñar una superficie de trabajo más estable con una platina 
de acero A36 la cual deberá llevar las perforaciones adecuadas para los 
calzos, mordazas y todos los elementos que necesiten sujeción para evitar de 
esta manera desajustes futuros y garantizar un asentamiento completo sobre 
toda la superficie de cada una de la piezas, ya que estas fueron mecanizadas 
en CNC garantizando un paralelismo entre caras y así asegurar una alineación 
exacta.  
 
 Se recomienda un enclavamiento al piso de la mesa de trabajo que la 
mantenga rígida sin importar los regímenes de operación, de esta manera se 
atenúa la vibración producto del movimiento relativo de la mesa con respecto al 
piso. De no ser así no es posible una clara interpretación de los datos 
obtenidos por la aparición de fuentes de vibración externas. 
 
 Con el fin de aumentar la diferencia entre los datos de balanceo y 
desbalanceo, se recomienda el rediseño del contrapeso, el cual permitirá un 
mejor análisis de todo el conjunto en la observación del espectro de 
vibraciones y un descarte de fallas que se puedan presentar en el banco de 
pruebas. 
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ANEXOS 
 
Anexo A. Rugosidades para distintos procesos de mecanizado 
 
Figura A1. Dirección de mecanizado. 
 
 
Tomada de Standard Components for press diez. First edition. [19] 
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Anexo B. Rugosidades para distintos procesos de mecanizado parte 2 
 
Figura A2. Rugosidad superficial por diferentes métodos de procesamiento. 
 
Tomada de Standard Components for press diez. First edition. [19] 
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Anexo C. Dimensionamiento estándar para agujeros y tornillería. 
 
Figura A3. Dimensiones normalizadas milimétricas de los tornillos BCC.  
 
Tomada de Standard Components for press diez. First edition. [19] 
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Anexo D. Tolerancias para diferentes rodamientos lineales. 
 
Figura A4. Tolerancias para montaje de barras antifricción y rodamientos lineales. 
 
 
Tomada de Catálogo de productos ARSA. [17] 
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Anexo E. Efectos de fallas en rodamientos por desbalanceo. 
 
Tabla A1. Desbalanceo. 
 
Tomada de Introducción al análisis de vibraciones, [7]. 
 
 
 
Anexo F. Efectos de fallas en rodamientos por holgura mecánica. 
 
Tabla A2. Fallas por holgura mecánica. 
 
Tomada de Introducción al análisis de vibraciones, [7]. 
 
 
